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− Technická univerzita, Fakulta strojní, Katedra výrobních strojů a konstruování, 
2010, 66 s. vedoucí práce Kovář, L.  
Diplomová práce se zabývá projekčně-konstrukčním návrhem mechanizmu naklápění 
kyslíkového konvertoru pro výrobu oceli. Tento návrh vychází z rozměrového           
a hmotnostního návrhu nádoby konvertoru, včetně analýzy změny polohy těžiště za 
různých pracovních podmínek, na jehož základě byl stanoven maximální odporový 
moment. Pro překonání tohoto maximálního odporového momentu byl navržen 
pohon naklápění kyslíkového konvertoru, včetně ocelové konstrukce. Uchycení 
pohonu na hnané hřídeli je řešeno pomocí svěrného spojení na kuželové ploše, 
vycházející z variantního návrhu. Jednotlivé zadané konstrukční uzly byly početně 
zkontrolovány a jejich projekčně-konstrukční řešení, včetně hlavních rozměrů, je 
dokumentováno v příloze výkresové dokumentace. 
ANNOTATION OF THESIS 
PUT, J. Oxygen Converter Titling Drive: Master Thesis. Ostrava: VŠB − Technical 
University of Ostrava, Faculty of Mechanical Engineering, Department of Production 
Machines and Design, 2010, 66 p. Thesis head Kovář, L. 
This master thesis deals with structural design of oxygen converter titling drive for 
steelmaking. This proposal is based on dimensional weight and gravimetric 
suggestion of the converter vessel, including an analysis of changes in the center       
of gravity for different working conditions under which the establishment of                   
a maximum resistive torque. To overcome this resistance maximum torque drive 
designed tilting of oxygen converter, including steel construction. Mounting the drive 
to the driven shaft is solved by using a conical clamping connection to the desktop, 
based on variant design. Individual entered design nodes were constructed and 
inspected for planning, design solutions, including the main dimension, is 
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Seznam použitého značení 
Značka Jednotka Veličina 
a [m] roztečná vzdálenost os 
ac [m] výška hlavy zubu nad tětivou 
aw [m] vzdálenost os 
b [m] šířka ozubení 
br [1] šířkový poměr 
co [N] základní statická únosnost  
d [m] průměr roztečné kružnice 
d [m] velký průměr závitu 
d´ [m] průměr volného konce pastorku oslabený o drážku pro pero  
d1 [m] vnitřní průměr dutého čepu 
D1 [m] vnější průměr dutého čepu v ose ložiska 
D1 [m] malý průměr závitu 
d2 [m] střední průměr závitu 
d3´ [m] minimální průměru jádra šroubu 
da [m] průměr hlavové kružnice 
db [m] průměr základní kružnice 
df [m] průměr patní kružnice 
dM [m] průměr válečku (kuličky) 
Do [m] průměr díry (střední) pro šroub 
ds [m] střední průměr třecí plochy pod hlavou šroubu 
ds  [m] střední průměr kužele  
dw [m] pracovní roztečný průměr 
E [Pa] modul pružnosti v tahu 
f [1] součinitel tření 
F1 [N] ohybová síla od vlastní tíhy mechanizmu naklápění  
F2 [N] ohybová síla od ½ vlastní tíhy převodovky 
Fa [N] axiální síla 
FA [N] axiální síla 
FG [N] radiální síla od vlastní tíhy konvertoru 
fm [1] součinitel tření pod hlavou šroubu  
Fn [N] normální síla 
Fo [N] zatěžující síla od vlastní tíhy konvertoru 
Fo [N] osová síla ve šroubu 
Fr [N] radiální síla 
Ft [N] obvodová síla 
fx [m] mezní úchylka rovnoběžnosti os 
fy [m] mezní úchylka rovnoběžnosti os 
fz [1] součinitel tření na závitu  
g [m∙s-2] tíhové zrychlení  
H1 [m] nosná hloubka závitu  




iin [1] požadovaný převodový poměr 
ip [1] skutečný převodový poměr převodovky  
JHV [1] tvrdost v jádře zubu 
k [1] snížení hlavy zubu 
K [1] kuželovitost 
KA [1] součinitel vnějších dynamických sil 
KHv [1] součinitel vnitřních dynamických sil 
KHβ [1] součinitel nerovnoměrnosti zatížení po šířce 
ks [1] statická bezpečnost 
ksskut [1] skutečná statická bezpečnost 
l [m] vzdálenost těžiště od osy rotace konvertoru 
l [m] délka náboje 
L [m] vzdálenost zatěžující síly od valivého uložení hřídele 
l1 [m] vzdálenost zatěžující radiální síly 
L10h [s] trvanlivost ložiska 
l2 [m] vzdálenost pevné podpory od krajní hrany pastorku 
l3 [m] vzdálenost radiální síly od pevné podpory 
l4 [m] vzdálenost ohybové síly od valivého uložení pastorku 
m [1] modul 
M [m] rozměr přes válečky (kuličky) 
m1 [kg] celková hmotnost mechanizmu naklápění 
mc [kg] celková hmotnost konvertoru s tekutou ocelí 
mk [kg] celková hmotnost konvertoru 
Mk [N∙m] maximální kroutící moment na hřídeli 
Mk [N∙m] kroutící moment 
Mk1 [N∙m] výstupní kroutící moment 4 elektromotorů 
Mk2 [N∙m] výstupní kroutící moment 4 převodovek  
Mk2-1  [N∙m] maximální přenášený kroutící moment na pastorku  
Mk23 [N∙m] kroutící moment 4 pastorků  
Mk3 [N∙m] kroutící moment na ozubeném kole a výstupní hřídeli  
mm [kg] střední měrná hmotnost vyzdívky 
mn [kg] celková hmotnost konvertorové nádoby 
mo [kg] hmotnost tekuté oceli 
Mo [N∙m] celkový odporový moment konvertoru 
Mohyb [N∙m] maximální ohybový moment 
MT [N∙m] třecí moment na stykové ploše 
MTM [N∙m] třecí moment pod hlavou šroubu  
MTZ [N∙m] třecí moment na závitu šroubu   
MU [N∙m] utahovací moment  
n [ks] počet elektromotorů  
n [s-1] otáčky 
nE1 [s
-1] rezonanční otáčky 
NFlim [1] bázový počet zatěžovacích cyklů v ohybu 





-1] otáčky ložiska 
nm [s
-1] jmenovité otáčky elektromotoru  
P [W] výkon jednoho elektromotoru  
p [m] rozteč zubů 
p [Pa] plošný tlak 
P0 [N] radiální zatížení působící na ložisko  
pD [Pa] dovolený měrný tlak 
Ph  [m] stoupání závitu 
ptb [m] základní rozteč 
pz [Pa] měrný tlak v závitu 
qF [1] exponent Wöhlerovy křivky pro ohyb 
qH [1] exponent Wöhlerovy křivky pro dotyk 
Re [Pa] mez kluzu v tahu 
s [m] tloušťka zubu 
s [m] velikost otvoru klíče 
SF [1] součinitel bezpečnosti v ohybu 
SFst [1] statická bezpečnost v ohybu 
SH [1] součinitel bezpečnosti v dotyku 
SHst [1] statická bezpečnost v dotyku 
st [m] čelní tloušťka zubu 
Su [Pa] mez pevnosti v tahu 
Sy [Pa] mez kluzu v tahu 
t90 [s] doba otočení hřídele o 90°  
tc [m] tloušťka zubu na tětivě 
v [m∙s-1] obvodová rychlost 
VHV [1] tvrdost na boku zubu 
W [m] rozměr přes zuby 
Wk [m
3] modul průřezu v krutu pro kruhovou tyč  
Wo  [m
3] modul průřezu v ohybu pro kruhovou tyč 
x [1] jednotkové posunutí 
xp [1] jednotková korekce bez podříznutí 
xz [1] jednotková korekce bez zúžení 
z [1] počet zubů 
z [ks] počet nosných závitů  
z1 [ks] počet zubů na pastorku  
z2 [ks] počet zubů na ozubeném kole  
α [°] úhel naklopení konvertoru 
α [1] tvarový součinitel 
α [°] úhel profilu 
α [°] úhel stoupání závitu 
αa [°] hlavový úhel profilu 
αw [°] provozní úhel záběru 
β [°] úhel sklonu zubů 




β [1] koeficient přídavných rázů 
Δd [m] přesah 
Δdd [m] přesah náboje 
Δdh [m] přesah hřídele 
ε [1] součinitel trvání záběru 
η [1] účinnost převodu  
ηL [1] účinnost ložisek  
ηp [1] účinnost převodovky  
μ [1] Poissonova konstanta 
π [1] poměr obvodu kruhu k jeho průměru (Ludolphovo číslo) 
Σ [kg] suma celkové hmotnosti konvertoru 
Σd [kg] suma dílčí hmotnosti konvertoru 
σD [Pa] dovolené napětí v tahu 
σFlim [Pa] mez únavy v ohybu 
σHlim [Pa] mez únavy v dotyku 
σo [Pa] napětí v ohybu 
σred [Pa] redukované napětí dle Guesta (krut + ohyb) 
σredD [Pa] dovolené redukované napětí dle Guesta  (krut + ohyb) 
σt [Pa] napětí v tahu 
Σx [m] celková jednotková korekce 
τk [Pa] napětí v krutu 
φ´ [°] třecí úhel  
ψ [°] úhel stoupání závitu   









Diplomová práce se zabývá projekčně–konstrukčním návrhem mechanizmu naklápění 
kyslíkového konvertoru pro výrobu oceli. Tento návrh vychází z rozměrového a hmotnostního 
návrhu nádoby konvertoru, včetně analýzy změny polohy těžiště za různých pracovních 
podmínek, na jehož základě byl stanoven maximální odporový moment. Pro překonání tohoto 
maximálního odporového momentu byl navržen pohon naklápění kyslíkového konvertoru, 
včetně ocelové konstrukce. Uchycení pohonu na hnané hřídeli je řešeno pomocí svěrného spojení 
na kuželové ploše, vycházející z variantního návrhu. Jednotlivé zadané konstrukční uzly byly 
početně zkontrolovány a jejich projekčně-konstrukční řešení, včetně hlavních rozměrů, je 




2 Popis funkce zařízení 
Kyslíkový konvertor (viz obr. 1) je součástí konvertorové ocelárny (viz obr. 2) a slouží 
k výrobě oceli oxidační metodou, kdy se dmýcháním kyslíku horem (typ Linz Donawitz – LD), 
nebo spodem (typ Oxygen Bottom Maxhütte – OBM) a promícháváním inertním plynem 
(obvykle argon) docílí exotermické reakce (viz obr. 4), jež dodává energii potřebnou k tavení 
vstupních surovin (šrot, surové železo, struskotvorné přísady). Intenzita exotermické reakce se 
reguluje přidáním šrotu před zahájením tavby (viz obr. 3). 
 
Obr. 1 Celková sestava kyslíkového konvertoru [4] 
Kyslíkový konvertor je nádoba hruškovitého tvaru s ocelovým pláštěm, který je před účinky 
žhavého kovu chráněn zevnitř žáruvzdornou vyzdívkou (viz obr. 5) a z vnějšku vodním 
chlazením (viz obr. 1). Samotná nádoba je zavěšena pomocí horizontálních a vertikálních ojnic 
(viz obr. 6, obr. 7) na nosném prstenci a pomocí dutých čepů valivě uložena na nosném stojanu 
(viz obr. 1). 
Naklápění kyslíkového konvertoru zajišťuje pohon skládající se obvykle ze 4 elektromotorů         
(viz obr. 1). Jednotlivé elektromotory (viz obr. 8, poz. 1) přenášejí kroutící moment přes pružnou 
spojku (viz obr. 8, poz. 2, příloha C), převodovku (viz obr. 8, poz. 4) a pastorek (viz obr. 8,     
poz. 5) na velké ozubené kolo (viz obr. 8, poz. 6), které je pevně uchyceno na hnané hřídeli 
nosného prstence (viz obr. 8, poz. 8) a překonává tak odporový moment konvertorové nádoby 
v jednotlivých pracovních polohách (viz obr. 9). 





Kluzné uložení vertikálního a horizontálního 




















Obr. 2 Konvertorová ocelárna huti v Linci (příčné řezy) [3]: 1 – dolomitka a kompresory; 
          2 – hala pro přípravu vsázky; 3 – konvertorová hala; 4 – odlévárna; 5 – mísič; 
6 – prostor pod stripovací jeřáby; 7 – hala pro přípravu kokil 
 





    Obr. 4 Dmýchání kyslíku a promíchávání     
              inertním plynem (obvykle argon) [4] 
 
 
       







Obr. 5 Řez ocelovým pláštěm a žáruvzdornou 




































Zavážení šrotu do konvertoru 
 
Zavážení surového železa do konvertoru 
 
Dmýchání kyslíku 
Odpich oceli do ocelářské pánve 
 
Lití strusky do struskové pánve 
 




3 Návrh nádoby kyslíkového konvertoru 
Návrh nádoby kyslíkového konvertoru obsahuje rozměrový a hmotnostní návrh (viz příloha 
M), včetně analýzy změny polohy těžiště od osy rotace, v závislosti na úhlu naklopení 
konvertoru v jednotlivých pracovních polohách. Analýza změny polohy těžiště je důležitá pro 
stanovení maximálního odporového momentu, který je směrodatný pro návrh pohonu naklápění 
kyslíkového konvertoru. 
3.1 Rozměrový návrh 
Při návrhu rozměru konvertorové nádoby (viz příloha M) jsem vycházel ze tří postupů. 
a) Dle návrhového výpočtu vycházejícího z maximální hmotnosti tavby, jejíž hodnota je 
130 t (viz zadání). 
b) Dle doporučených rozměrů konvertorových nádob pro jednotlivé hmotnosti tavby  od 
firmy VAI CON® (viz obr. 10). 
c) Proporcionálně změnit rozměr stávající konvertorové nádoby (hmotnost tavby 180 t) 
od firmy SMS DEMAG na rozměry, které by odpovídaly hmotnosti tavby 130 t. 
 
Obr. 10 Doporučené rozměry konvertorových nádob od firmy VAI CON® [4] 
 





Návrhový výpočet je sice nejpřesnější, ale vzhledem k jeho složitosti a časové náročnosti 
není v tomto případě příliš vhodný. Dále můžu vycházet z doporučení firmy VAI CON®, ale 
jejich udávané rozměry jsou pouze pro maximální hodnoty, navíc z mého hlediska dosti 
předimenzované. Proto volím třetí postup (díky dostupnosti všech důležitých rozměrů stávající 
konvertorové nádoby od firmy SMS DEMAG), kdy budou všechny důležité rozměry 
proporcionálně zmenšeny na danou hmotnost tavby ze 180 t na 130 t, čili na 72% původní 
velikosti a na jejichž základě bude navržena nová konstrukce nádoby kyslíkového konvertoru. 
3.2 Hmotnostní návrh 
Hmotnostní návrh vychází z návrhu rozměrového (viz bod 2.1), kdy výslednou hmotnost 
získám součtem objemu jednotlivých částí (dle 3D modelu v programu Autodesk Inventor) 
vynásobených danou měrnou hmotností (viz tab. 1). 
Vzhledem ke složitosti žáruvzdorné vyzdívky a rozdílným měrným hmotnostem použitého 
materiálu, volím střední měrnou hmotnost vyzdívky mm = 2,6 kg∙dm
-³ = 2 600 kg∙m-³ (dle tab. 2). 
Celková hmotnost konvertorové nádoby mn [kg] (bez tekuté oceli) 
Součást Objem [m³] Měrná hmotnost [kg∙m-³] Hmotnost [kg] 
kovový plášť 6,416 7850 50365,6 
vyzdívka 66,704 2600 173430,4 
Σ 223796,0 








3.3 Analýza změny polohy těžiště 
Pro analýzu změny polohy těžiště za různých pracovních podmínek potřebuji znát celkovou 
hmotnost konvertoru mk [kg] (viz tab. 3), včetně nosného prstence, přídavného zařízení (krycí 
plechy konvertorového pláště, přívody medií atd., jež tvoří přibližně 6% dílčí hmotnosti 
konvertoru) a tekuté oceli v jednotlivých pracovních polohách (viz tab. 4, obr. 11). Z těchto 
hodnot pak můžu stanovit průběh vzdálenosti průvodiče těžiště od osy rotace l [mm] (viz tab. 4) 
v závislosti na úhlu naklopení konvertoru α [°] v jednotlivých pracovních polohách (viz graf 1), 
včetně celkového odporového momentu Mo [N∙m] (viz graf 2). 
Celková hmotnost konvertoru mk [kg] (bez tekuté oceli) 
Součást Hmotnost [kg] 
konvertorová nádoba 223796,0 
nosný prstenec 25740,0 
Σd 249536,0 
přídavná zařízení (cca 6% Σd) 15000,0 
Σ 264536,0 
Tab. 3 Celková hmotnost konvertoru mk [kg] (bez tekuté oceli) 
Úhel 
naklopení α [°] 
Vzdálenost těžiště 
od osy rotace l [mm] 
Hmotnost tekuté 




moment Mo [N∙m] 
0 720,1 130000 394536 16606,076 
10 717,8 130000 394536 285615,225 
20 709,8 130000 394536 564211,944 
30 695,8 130000 394536 809499,785 
40 673,6 130000 394536 995463,076 
45 658,3 130000 394536 1053298,031 
47 652,2 130000 394536 1065934,435 
50 639,2 130000 394536 1078574,708 
55 617,3 130000 394536 1077924,703 
60 593,9 130000 394536 1061484,997 
65 568,4 130000 394536 1023115,366 
70 541,6 130000 394536 965203,029 
75 517,9 100000 364536 933868,684 
80 469,7 70000 334536 899883,267 
85 410,9 50000 314536 850276,273 
90 344,4 30000 294536 807559,408 
95 340,0 0 264536 880016,365 
Tab. 4 Hodnoty odporového momentu Mo [N∙m] v závislosti na úhlu naklopení α [°] 
Z  tabulky (viz tab. 4) a následujícího grafu (viz graf 1) je patrné, že při naklopení 
konvertoru o úhel větší než α = 95°, kdy dojde k vylití veškeré oceli a celková hmotnost klesne 
na mc = 264 536 kg, se vzdálenost těžiště od osy rotace již dále nemění a zůstává na hodnotě         














































































Graf 1 Závislost vzdálenosti těžiště na úhlu naklopení konvertoru 
 
Graf závislosti odporového momentu na úhlu naklopení konvertoru



































































Z  grafu (viz graf 2) je patrné, že maximální odporový moment za normálních podmínek 
(bez přídavných zatížení), který musíme překonat, je Mo = 1 078 575 N∙m při naklopení 
konvertoru o úhel α = 50° směr ocel (viz obr. 11), kdy hladina tekuté oceli dosáhne ústí 
odpichového otvoru. Tato hodnota je směrodatná při návrhu pohonu, jelikož se při zvýšení 
tohoto odporového momentu spustí tzv. nouzový režim, kdy se otáčky pohonu sníží na 1/10, čímž 
se zvýší kroutící moment na desetinásobek a zajistí tak bezpečný provoz v extrémních 
podmínkách, kdy je moment zhruba 2,5x vyšší (např. při bourání vyzdívky, její sesypání při 
odlévání oceli do ocelářské pánve, zatuhlé oceli na stěnách nádoby konvertoru aj.). 
 




4 Návrh uložení nosného prstence konvertorové nádoby 
Uložení nosného prstence (viz obr. 1) musí umožňovat naklápění (rotaci) kolem osy 
konvertorové nádoby v jednotlivých pracovních polohách (viz obr. 9, obr. 11). Proto volím 
valivé uložení, jehož velikost vychází z průměru nosných dutých čepů.  
Průměr nosných dutých čepů závisí na složeném namáhání krutem od odporového momentu 
Mo [N∙m] (viz tab. 4, obr. 12) a ohybovým momentem od vlastní tíhy konvertoru (viz tab. 3), ale 
také na zvoleném vnitřním průměru d1 [m], který je potřebný pro přívod pracovních medií do 
konvertoru (chlazení pláště konvertorové nádoby, přívod argonu pro promíchávání oceli,  aj.). 
4.1 Návrh průměru nosného čepu 
 
Obr. 12 Působení zatěžujících sil a momentů na nosný prstenec kyslíkového konvertoru 
Při návrhu nosného čepu budeme vycházet z redukovaného napětí v krutu a ohybu dle Guesta. 
]MPa[4 22
Dredkored
                                                            (4-1) 
σred – redukované napětí dle Guesta (krut+ohyb) [MPa] 
σo – napětí v ohybu [MPa] 
α – tvarový součinitel [1] – dle [1] α =f (R/d) → α = 1,8 [1] 
τk – napětí v krutu [MPa] 


















                                                      (4-2) 
Mohyb – maximální ohybový moment [N∙m] 
Wo – modul průřezu v ohybu pro kruhovou tyč [mm
3] 
Mk – maximální kroutící moment na hřídeli → odporový moment konvertoru Mo [N∙m] 
      – dle tab. 4 volím výpočtový maximální odporový moment Mo = 1 100 000 N∙m 





















































                  (4-3) 
Fo – zatěžující síla od vlastní tíhy konvertoru [N] 
l1 – vzdálenost zatěžující radiální síly [m] – l1 volím 
1/2 délky od osy ložiska dutého 
čepu k ose konvertoru (osa uchycení nosného prstence) → l1 = 
1/2 ∙ 3,96 = 1,98 m 
D1 – vnější průměr dutého čepu v ose ložiska [m] – volím D1 = 0,710 m 
d1 – vnitřní průměr dutého čepu v oce ložiska [m] – volím d1 = 0,3 m 
Re – mez kluzu v tahu [MPa], Re = 284 MPa (ocel 11 600) [1] 



























































                  (4-4) 
mc – celková maximální hmotnost konvertoru [kg] – m =394 536 kg (viz tab. 4) 











































 red  




→ navržený průměr dutého čepu z oceli 11 600 o rozměrech D1 = 710 mm, d1 = 300 mm  
(viz příloha M) na složené namáhání (krut + ohyb) dle Guesta při zvolené bezpečnosti ks 
= 2 [1] vyhovuje. 





























4.2 Návrh a výpočet valivého uložení 
Velikost valivého uložení jsem stanovil na základě předchozího návrhu průměru nosných 
dutých čepů s vnějším průměrem D1 = 710 mm (viz příloha M). 
Pro zachycení radiální síly FG [N] od vlastní tíhy konvertoru (viz obr. 12) volím dvouřadá 
soudečková ložiska od firmy SKF typu 240/710 ECA/W33 (viz obr. 13, poz. 3, obr. 14, poz. 5, 
obr. 15, poz. 3, obr. 16, poz. 5, příloha D), které v případě ohybu nosných čepů umožňují 
naklopení a vyrovnávají tak jejich nesouosost (viz obr. 17). Ložiska jsou na nosných dutých 
čepech (viz obr. 13, poz. 1, obr. 14, poz. 1, obr. 15, poz. 1, obr. 16, poz. 1) zajištěna z jedné 
strany pojistnou maticí (viz obr. 14, poz. 6, příloha G) s pojistnou vložkou (viz obr. 14, poz. 9, 
poz. 11, poz. 13, příloha H) a z druhé strany na straně pohonu pojistným kroužkem (viz obr. 16, 
poz. 3) se stavěcími šrouby (viz obr. 16, poz. 8). Ložiska jsou umístěna v ložiskových tělesech 
(viz obr. 13, poz. 2, obr. 14, poz. 2, obr. 15, poz. 2, obr. 16, poz. 2), jež jsou pomocí šroubových 
spojů pevně uchycena na nosných sloupech (viz obr. 13, poz. 4, obr. 15, poz. 4).  
Mazání ložisek zajišťuje centrální mazací systém (viz příloha L), který dopravuje mazací 
médium (přes obvodovou mazací drážku se třemi otvory ve vnějším kroužku ložiska) do 
vnitřního prostoru ložiskové jednotky, jejíž těsnost zajišťuje z každé strany krycí víčko (viz    
obr. 14, poz. 3, poz. 4, obr. 16, poz. 4) s radiálním hřídelovým těsněním (viz obr. 14, poz. 7,    





Obr. 13 Valivé uložení nosného prstence kyslíkového konvertoru 
 





Obr. 15 Valivé uložení nosného prstence kyslíkového konvertoru na straně pohonu 
 





Obr. 17 Schéma vyrovnávání nesouososti hřídele  
                pomocí dvouřadých soudečkových ložisek [8] 




































































co – základní statická únosnost [N] – co = 22 000 kN = 22 000 · 103 N (viz příloha D) 
P0 – radiální zatížení působící na ložisko [N] – P0 = 
1/2 FG = 0,5 ∙ mc ∙ g [N] 
nks – maximální otáčky ložiska dle zadání [s
-1] – nks = 1 min
-1 = 0,0167 s-1 
Výpočet trvanlivosti ložiska dle SKF L10h [h] 
 
→ výpočtem trvanlivosti ložiska dle SKF [9] jsem si ověřil, že navržená ložiska (viz      




5 Návrh pohonu naklápění kyslíkového konvertoru 
5.1 Variantní návrh pohonu 
Vzhledem k různorodosti použitelných pohonů naklápění kyslíkových konvertorů, vycházím 
při tomto návrhu z jejich postupného vývoje a to od jejich vzniku, kdy si v roce 1855 nechal 
patentovat princip výroby oceli, dmýcháním vzduchu do roztaveného železa ve sklopné válcové 
nádobě – konvertoru, anglický vynálezce Henry Bessemer. Odtud také plyne název Bessemerův 
konvertor (viz obr. 18). 
 
Obr. 18 Bessemerův konvertor [10] 
(External View – vnější pohled, Section of the Furnace – části metalurgické pece, Burning Carbon 
Monoxide – hořící kysličník uhelnatý, Steel Covering – ocelový plášť, Fire Clay Bricks – šamotové 
cihly, Hot Air – horký vzduch, Slag – struska, Steel – ocel, Tuyeres – dmyšné trubice) 
Po zhodnocení výhod a nevýhod každé varianty, zvolím výchozí typ pohonu, který bude 
poté detailně konstrukčně propracován, včetně určených konstrukčních uzlů (uchycení na hnané 
hřídeli, návrh jednotlivých uložení, návrh nosné konstrukce apod.) a použit pro překonání 
maximálního odporového momentu Mo [N·m] navrženého kyslíkového konvertoru, jehož 




Vývoj pohonů naklápění kyslíkového konvertoru 
1. Pohon pomocí ozubeného hřebenu 
- jedná se o nejstarší a nejjednodušší pohon konvertoru. 
- naklápění zajišťuje vertikálně (viz obr. 3, poz.1) nebo horizontálně uložený hřeben (viz     
obr. 4) pohánějící ozubené kolo (viz obr. 3, poz. 2), jež je pevně uchyceno na hnané hřídeli 
Bessemerova konvertoru (viz obr. 3, poz. 3). 
- hlavní nevýhodou tohoto pohonu je omezená úhlová dráha rotace, daná délkou zdvihu 
ozubeného hřebenu, kterou je ale možno regulovat na úkor velikosti zastavěného prostoru. 
 
Obr. 19 Bessemerův konvertor s vertikálním pohonem [11] 
 







2. Pohon pomocí elektromotoru a pastorku 
- naklápění konvertoru zajišťuje pastorek (viz obr. 21, poz. 6a), přenášející kroutící moment 
z elektromotoru (viz obr. 21, poz. 6) na velké ozubené kolo a hnanou hřídel konvertoru (viz 
obr. 21, poz. 5O, poz. 5a). 
- výhodou tohoto mechanizmu je mnohem menší zastavěný prostor a zároveň možnost 
neomezeného počtu otáček jedním směrem, oproti pohonu ozubeným hřebenem (viz obr. 19, 
obr. 20). 
- nevýhodou je naklápění ozubeného kola vlivem ohybu hřídele (viz obr. 22) při zatížení 
konvertoru, které může způsobit překročení únosnosti vlivem špičkového zatížení 













Obr. 22 Schéma průhybu hřídele a naklopení čelního ozubeného kola [14] 
(1 – hřídel, 2 – čelní ozubené kolo, 3 – pastorek) 
Obr. 21 Pohon naklápění konvertoru pomocí čelního ozubení [13] 
 2 
 1 




3. Pohon pomocí elektromotoru a pastorku s bočním vedením 
- tento pohon se skládá, stejně jako u předchozí verze, z elektromotoru, pastorku a čelního 
ozubeného kola, kdy je zde navíc toto čelní ozubené kolo uloženo na soudečkovém ložisku 
(viz obr. 23, poz. 3), které má za úkol eliminovat naklápění velkého ozubeného kola (viz   
obr. 23, poz. 2) vlivem průhybu hřídele (viz obr. 23, poz. 1) při zatížení konvertoru. 
- souosost je dále zajištěna bočním vedení (viz obr. 23, poz. 4) mezi pastorkem a velkým 
ozubeným kolem. 
- nevýhodou je možnost změny osové vzdálenosti pastorku a ozubeného kola vlivem průhybu  
hnané hřídele konvertoru, čímž může dojít k poškození ozubení. 
 
Obr. 23 Schéma eliminace naklopení velkého ozubeného kola  
     pomocí soudečkového ložiska a bočního vedení [14] 
4. Pohon konvertoru se skříňovou konstrukcí  
- jedná se o mezistupeň mezi pohonem 
s bočním vedením a pohonem s nosnou 
konstrukcí. 
- nesouosost hnané hřídele (viz obr. 24,  
poz. 40) je u tohoto typu pohonu 
vyrovnávána pomocí zubové spojky 
(viz obr. 24, poz. 41) umístěné mezi 
hnanou hřídelí a hřídelí ozubených kol 
(viz obr. 24, poz. 32). 
- výhodou této konstrukce je eliminace 
rázů a případné nesouososti mezi 
hnanou hřídelí a hřídelí ozubených kol 








Obr. 24 Schéma pohonu konvertoru se skříňovou   




5. Pohon konvertoru s nosnou konstrukcí 
- výhodou tohoto pohonu je vzájemné uložení pastorku (viz obr. 25, poz. 2) a velkého 
ozubeného kola (viz obr. 25, poz. 5) na nosné konstrukcí (viz obr. 25, poz. 1), čímž je 
zajištěna jejich souosost a konstantní osová vzdálenost (viz obr. 26). Nosná konstrukce je 
uložena na hnané hřídeli (viz obr. 25, poz. 6, obr. 26, poz. 12). 
- přenos kroutícího momentu z elektromotoru je zajištěn pružnými spojkami (viz obr. 25,    
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Obr. 25 Schéma pohonu s nosnou konstrukcí [14] 




6. Pohon konvertoru umístěný na nosné konstrukci 
- výhodou tohoto pohonu je, že pastorek, převodovka a motor jsou společně umístěni na nosné 
konstrukci (viz obr. 27), čímž odpadá použití pružných či zubových spojek, které by 
eliminovaly naklopení a vzniklé nesouososti mezi jednotlivými členy pohonu. 
- první konstrukce tohoto typu se začaly objevovat už v roce 1965 a od té doby se s nimi 
setkáváme v téměř nezměněné podobě až dodnes. 
- nevýhodou tohoto pohonu je velké zatížení hnané hřídele od vlastní tíhy celé konstrukce, 
které je v dnešní době částečně eliminováno pomocí torzního tlumení (viz obr. 29). 
- u původních konstrukcí můžeme vidět tlumení rázů pomocí talířových pružin (viz obr. 28). 
      
Obr. 27 První patentovaný návrh pohonu na nosné konstrukci z roku 1965 [17] 
 
 




      
Obr. 29 Další alternativní řešení prvního patentovaného návrhu pohonu na nosné konstrukci [17] 
7. Pohon konvertoru umístěný na nosné konstrukci s torzním tlumením 
- poslední patenty těchto pohonů jsou z roku 1978 (viz obr. 30). 
 
Obr. 30 Pohon konvertoru umístěný na nosné konstrukci s torzním tlumením z roku 1978 [18] 
- tyto pohony patří k nejmodernějším ve své třídě a jsou používány pro naklápění většiny 
dnešních kyslíkových konvertorů (viz obr. 1). 
→ pro překonání odporového momentu Mo [N·m] navrženého kyslíkového konvertoru (viz    
bod 3), volím poslední typ pohonu – pohon umístěný na nosné konstrukci s torzním tlumením 





5.2 Popis zvoleného pohonu 
 
Obr. 31 Celkové schéma pohonu naklápění kyslíkového konvertoru 
 
Obr. 32 Schéma pohonu naklápění kyslíkového konvertoru 
Zadané parametry 
Hmotnost tavby 130 t 
Čas potřebný k naklopení konvertoru o 90° 15 s 




Pro naklápění kyslíkového konvertoru s nosnou konstrukcí (viz obr. 1, obr. 30) a dodržení 
všech zadaných parametrů (viz tab. 5), volím pohon skládající se ze 4 elektromotorů (viz obr. 31, 
poz. 1, obr. 32, poz. 1, příloha A), které budou přes pružnou spojku (viz obr. 31, poz. 2, obr. 32, 
poz. 2, příloha C), převodovku (viz obr. 31, poz. 4, obr. 32, poz. 4, příloha B), pastorky (viz   
obr. 31, poz. 5, obr. 32, poz. 5) a velké ozubené kolo (viz obr. 31, poz. 6, obr. 32, poz. 6), které 
je pevně uchyceno na hnané hřídeli (viz obr. 31, poz. 8, obr. 32, poz. 7) nosného prstence, 
přenášet kroutící moment Mk3 [N∙m], potřebný pro překonání celkového odporového momentu, 
jehož velikost je (dle bodu 4.1, viz výše) rovna Mo = 1 100 000 N∙m (viz obr. 32). 
Pohon konvertoru (viz příloha O) bude navržen tak, aby potřebný kroutící moment zajistili 
právě dva motory. Zbylé dva motory slouží pro odlehčení ozubeného převodu (viz obr. 31, poz. 
5, poz. 6, obr. 32, poz. 5, poz. 6), ale také jako záložní pohony v případě poruchy jednoho,         
či dvou předchozích. 
Nedílnou součástí pohonu jsou také elektro-hydraulické brzdy - ELDRO (viz obr. 31, poz. 3,  
obr. 32, poz. 3, příloha C), které při nečinnosti motoru (na víc jak 10 s) zajišťují aretaci polohy 
na požadovaném úhlu naklopení (viz obr. 11), čímž dojde k odlehčení jednotlivých motorů. 
Brzdy se automaticky vypnou při každém následném spuštění motoru.V extrémních případech, 
kdy dojde k výpadku proudu a nemožnosti udržet danou polohu konvertoru pomocí elektro-
hydraulických brzd, je konstrukce konvertoru navržena tak, aby se konvertor vlastní vahou 
dostal do výchozí polohy a naklopení α = 0° (viz obr. 11).  
5.3 Výpočet zvoleného pohonu 
Pro prvotní návrh pohonu náklonu konvertoru jsem využil program Microsoft Excel, ve 
kterém jsem sestavil tabulku se vzorci (viz tab. 6), na jejichž základě byly měněny parametry 
pohonu tak, aby byl výstupní kroutící moment Mk3 [N∙m] na hřídeli nosného prstence větší, než 
celkový odporový moment konvertoru Mo = 1 100 000 N∙m. 
 






























P     (5-1) 
P – výkon jednoho elektromotoru [W] – P = 30 000 W (viz příloha A) 
ω – úhlová rychlost elektromotoru [rad·s-1] 
n – počet elektromotorů [ks] – volím n = 4 ks 
nm – jmenovité otáčky elektromotoru [min
-1] – nm = 978 min
-1 (viz příloha A) 
Výstupní kroutící moment 4 převodovek Mk2 [N∙m] 
mN318,22307596,032,198693,117112  ppkk iMM                     (5-2) 
ip – skutečný převodový poměr převodovky [1] – ip = 198,32 [1]  (viz příloha B) 
ηp – účinnost převodovky [1] – η = 0,96 [1]  (viz příloha B) 
Kroutící moment 4 pastorků Mk23 [N∙m] 
mN564,22084499,0318,223075223  Lkk MM                                    (5-3) 
ηL – účinnost ložisek [1] – ηL = 0,98 [1] 










564,2208443 kM  
i – převodový poměr ozubeného převodu [1] 
η – účinnost převodu [1] – η = 0,96 [1], viz [19] 
z1 – počet zubů na pastorku [ks] – volím z1 = 20 ks 
z2 – počet zubů na ozubeném kole [ks] – volím z2 = 111 ks 
→ výstupní kroutící moment Mk3 [N∙m] na hnané hřídeli nosného prstence je větší, než 
maximální výpočtový odporový moment kyslíkového konvertoru Mo = 1 100 000 N·m, 


























t   
9090 ptt                                                                                                                                         (5-6) 
s15s906,14 9090  ptt  
→ jmenovité otáčky hnané hřídele nosného prstence jsou vyhovující, jelikož doba naklopení 
konvertoru o 90° je nižší, než požadovaná, tj. <15 s. 
5.4 Rozměrový návrh ozubeného převodu 
Rozměrový návrh ozubeného převodu (včetně jeho uložení) je směrodatný pro návrh 
velikosti ocelové konstrukce rámu mechanizmu naklápění konvertoru (viz obr. 1, viz příloha N).  
Ozubený převod (viz obr. 31, poz. 5, poz. 6) byl navržen (viz tab. 8, tab. 9) a zkontrolován 
pomocí generátoru součástí v programu Autodesk Inventor dle normy ČSN 01 4686:1988 (viz 
tab. 10, tab. 11, tab. 12), přičemž směrodatnými vstupními parametry (viz tab. 7) byl maximální 
přenášený kroutící moment Mk23 [N∙m] a zvolené počty zubů z1 [ks] na pastorku (viz obr. 32, 
poz. 5) a z2 [ks] na velkém ozubeném kole (viz obr. 32, poz. 6). 
Kroutící moment pastorků  Mk23 220 844,564 N∙m 
Otáčky pastorku n23 5,19 min
-1 
Počet zubů na pastorku z1 20 ks 
Počet zubů na velkém oz. kole z2 111 ks 
Tab. 7 Vstupní parametry potřebné pro návrh ozubeného převodu 
 





Převodový poměr i 5,5500 [1] 
Požadovaný převodový poměr iin 5,5500 [1] 
Modul m 20,000 mm 
Úhel sklonu zubů β 0,0000 ° 
Úhel profilu α 20,0000 ° 
Vzdálenost os aw 1300,000 mm 
Roztečná vzdálenost os a 1310,000 mm 
Celková jednotková korekce Σx -0,4852 [1] 
Rozteč zubů p 62,832 mm 
Základní rozteč ptb 59,043 mm 
Provozní úhel záběru αw 18,7516 ° 
Součinitel trvání záběru ε 1,6494 [1] 
Mezní úchylka rovnoběžnosti os fx 0,0250 mm 
Mezní úchylka rovnoběžnosti os fy 0,0120 mm 
Tab. 8 Společné parametry ozubených kol 
Typ modelu Pastorek Ozubené kolo 
Počet zubů z 20 ks 111 ks 
Jednotkové posunutí x 0,3414 [1] -0,8266 [1] 
Průměr roztečné kružnice d 400,000 mm 2220,000 mm 
Průměr hlavové kružnice da 453,063 mm 2226,345 mm 
Průměr patní kružnice df 363,655 mm 2136,937 mm 
Průměr základní kružnice db 375,877 mm 2086,118 mm 
Pracovní roztečný průměr dw 396,947 mm 2203,053 mm 
Šířka ozubení b 350,000 mm 350,000 mm 
Šířkový poměr br 0,8750 [1] 0,1577 [1] 
Tloušťka zubu s 36,386 mm 19,382 mm 
Čelní tloušťka zubu st 36,386 mm 19,382 mm 
Tloušťka zubu na tětivě tc 32,130 mm 17,115 mm 
Výška hlavy zubu nad tětivou ac 20,684 mm 0,058 mm 
Rozměr přes zuby W 157,879 mm 757,817 mm 
Rozměr přes válečky (kuličky) M 459,814 mm 2237,415 mm 
Průměr válečku (kuličky) dM 35,000 mm 35,000 mm 
Jednotková korekce bez zúžení xz 0,4578 [1]   -2,3053 [1]   
Jednotková korekce bez podříznutí xp -0,1501 [1]   -5,4726 [1]   
Snížení hlavy zubu k 0,0148 [1] 0,0148 [1] 
Hlavový úhel profilu αa 33,9387 ° 20,4439 ° 




5.5 Pevnostní kontrola ozubeného převodu 
- dle ČSN 01 4686:1988 
 
Obr. 34 Schéma zatěžujících sil čelního ozubení s přímými zuby [20] 
Typ modelu Pastorek Ozubené kolo 
Kroutící moment Mk 220 845 N·m 212 011 N·m 
Otáčky n 5,19 min-1 0,93 min-1 
Účinnost převodu η 0,96 [1] 
Radiální síla Fr 89750,114 N 
Obvodová síla Ft 264370,712 N 
Axiální síla Fa 0,000 N 
Normální síla Fn 279189,822 N 
Obvodová rychlost v 0,109 m·s-1 
Rezonanční otáčky nE1 2958,344 min
-1  
Tab. 10 Hodnoty zatížení součástí ozubeného převodu 
Typ modelu Pastorek Ozubené kolo 
 Materiál ocel 14 220 ocel 14 220 
Mez pevnosti v tahu Su 785 MPa 785 MPa 
Mez kluzu v tahu Sy 588 MPa 588 MPa 
Modul pružnosti v tahu E 206000 MPa 206000 MPa 
Poissonova konstanta μ 0,300 [1] 0,300 [1] 
Mez únavy v ohybu σFlim 700,0 MPa 700,0 MPa 
Mez únavy v dotyku σHlim 1270,0 MPa 1270,0 MPa 
Tvrdost v jádře zubu JHV 210 [1] 210 [1] 
Tvrdost na boku zubu VHV 650 [1] 650 [1] 
Bázový počet zatěžovacích cyklů v ohybu NFlim 3000000 [1] 3000000 [1] 
Bázový počet zatěžovacích cyklů v dotyku NHlim 100000000 [1] 100000000 [1] 
Exponent Wöhlerovy křivky pro ohyb qF 9,0 [1] 9,0 [1] 
Exponent Wöhlerovy křivky pro dotyk qH 10,0 [1] 10,0 [1] 




Součinitel vnějších dynamických sil KA 1,200 [1] 
Součinitel vnitřních dynamických sil KHv 1,001 [1] 1,001 [1] 
Součinitel nerovnoměrnosti zatížení po šířce KHβ 1,260 [1] 1,240 [1] 
Tab. 12 Součinitelé přídavných zatížení 
Součinitel bezpečnosti v dotyku SH 1,903 [1] 2,493 [1] 
Součinitel bezpečnosti v ohybu SF 4,941 [1] 10,207 [1] 
Statická bezpečnost v dotyku SHst 3,263 [1] 3,263 [1] 
Statická bezpečnost v ohybu SFst 11,356 [1] 23,776 [1] 
Kontrolní výpočet Kladný 
Tab. 13 Tabulka výsledků výpočtu v programu Autodesk Inventor 
Z výsledků pevnostního výpočtu (viz tab. 13) dle ČSN 01 4686:1988 vyplývá, že rozměrový 
návrh pastorku a čelního ozubeného kola (viz tab. 9) dle vstupních parametrů (viz tab. 7)            
a důležitých součinitelů (viz tab. 12), je vyhovující. Pro lepší přehlednost uvádím v následující 
tabulce (viz tab. 14) důležité rozměry potřebné pro rozměrový návrh velikosti ocelové 
konstrukce rámu (šasi) mechanizmu naklápění kyslíkového konvertoru (viz obr. 35), jejíž hlavní 
rozměry jsou součástí výkresové dokumentace (viz příloha N). 
Typ modelu Pastorek Ozubené kolo 
Průměr hlavové kružnice da 453,063 mm 2226,345 mm 
Šířka ozubení b 350,000 mm 350,000 mm 
Vzdálenost os aw 1300,000 mm 
Tab. 14 Navržené rozměry ozubení potřebné pro návrh ocelové konstrukce 
 




5.6 Variantní návrh uchycení ozubeného kola na hnané hřídeli 
Variantní návrh se týká způsobu uchycení velkého ozubeného kola (viz obr. 31, poz. 6) na 
hnané hřídeli (viz obr. 31, poz. 8, navržený průměr hnané hřídele D1 = 680 mm) kyslíkového 
konvertoru (viz obr. 36, poz. E). Toto velké ozubené kolo má za úkol přenést (pomocí tvarového 
nebo silového styku hřídele z nábojem) výsledný kroutící moment Mk3 [Nm] (viz bod 5.3), čímž 
patří k nejkritičtějšímu místu.  
Vzhledem k tomuto faktu bude navrženo několik variant způsobu uchycení náboje 
ozubeného kola na hnané hřídeli, z nichž vyberu, s ohledem na výhody či nevýhody každého 
spoje, tu nejvhodnější variantu. 
 
Obr. 36 Schéma pozice ozubeného kola 
Přehled jednotlivých variant 
1. Svěrná spojení 
a) Sevření na válcové ploše (viz varianta 1) 
b) Sevření na kuželové ploše (viz varianta 2) 
2. Drážková spojení 
a) Spojení pomocí hřídelových per (viz varianta 3) 














Varianta 1.    Sevření na válcové ploše - nalisovaný spoj 
Lisovaný spoj využívá účinku svěrné síly, která vzniká zalisováním dvou součástí do sebe 











Obr. 37 Zalisování dvou součástí do sebe s přesahem Δd [2] 
Hřídel se stlačí o deformaci -Δdh a díra náboje roztáhne o Δdd. V důsledku těchto pružných 
deformací vznikají ve stykové ploše velké plošné tlaky p [MPa]. Ty vyvolají třecí odpor, který 
zajišťuje vzájemnou polohu spojovaných součástí a přenáší velké kroutící momenty Mk [N∙m]    
a axiální síly FA [N] (viz obr. 38), zejména střídavého charakteru s velkou bezpečností. 
 
Obr. 38 Silové a momentové poměry v sevření na válcové ploše [2] 
Výhody: 
 spoj je jednoduchý a spolehlivý 
 zajišťuje přesnou souosost 
 chová se jako jeden celek – celistvě 
 nevyžaduje další spojovací součásti (pera, klíny, kolíky) 
Nevýhody: 




Varianta 2.    Sevření na kuželové ploše 
Náboj s kuželovou dírou se natahuje na čep hřídele pomocí utažení matice (viz obr. 39),       
u velkých hřídelů pomocí šroubů. Únosnost spoje závisí na přesné shodě kuželového otvoru       
a čepu. Tyto je třeba do sebe zabrušovat, což je drahá výrobní operace. Vzhledem k otlačení 
styčných ploch a malé poddajnosti šroubu je nutno během provozu šroub či matici dotahovat. 
 
 
Obr. 39 Silové  a momentové poměry v sevření na kuželové ploše [2] 
Výhody: 
 jednoduchá rozebiratelnost spoje 
 zajišťuje přesnou souosost 
Nevýhody: 
 nutnost zabrušování stykových ploch 




Varianta 3.    Spojení pomocí hřídelových per 
Spojovací hřídelová pera používáme k přenosu kroutícího momentu mezi souosým hřídelem 
a nábojem kola. Kroutící moment se přenáší boky pera a drážek v hřídeli a náboji. Boky těsného 
pera v drážkách proto musí být velmi těsně lícovány P9/e7. Spojení má velkou únosnost, ale 
nehodí se pro rázová a střídavá namáhání, protože tato zatížení intenzivně otlačují stěny pera      
a drážek, což vede k postupnému uvolnění spoje, ke vzniku přídavných ohybových sil, rázů, 
hluku a následně k poruše spoje. Hřídelová pera jsou normalizovana a vyrábí se z materiálu 
jakosti 11 600. Silové poměry ve spoji jsou patrny z následujícího obrázku (viz obr. 40). Při 
přenosu kroutícího momentu Mk [N∙m] z náboje na hřídel se otlačí jak boky samotného pera, tak 
stěny drážky v hřídeli a stěny drážky v náboji. Rozhodující pro zajištění správné funkce pera je 
kontrola boků pera a drážek na otlačení a dále dodatečná kontrola navrženého pera na střih. 
 
Obr. 40 Silové  a momentové poměry ve spoji pomocí hřídelového pera [2] 
Výhody: 
 jednoduchá rozebiratelnost spoje 
 snadná výměna hřídelového pera 
Nevýhody: 
 oslabení hřídele a náboje drážkou pro pero 




Varianta 4.    Spojení pomocí drážkování 
Drážková spojení hřídele s nábojem kola používáme místo spojení pomocí per pro přenos 
velkých, časově proměnlivých, zejména střídavých kroutících momentů a to i při vysokých 
otáčkách. Na hřídeli jsou vyfrézovány zuby, v náboji drážky, které do sebe zapadají. V ČSN jsou 
normalizována 3 provedení drážkování – rovnoboká, jemná a evolventní. Výrobně nejjednodušší 
je rovnoboké drážkování (viz obr. 41). 
Délku spoje l [mm] vypočítáme z pevnostní kontroly namáhání na otlačení boků zubů na 
hřídeli a drážek v náboji (viz obr. 42). 
 
Obr. 41 Rovnoboké drážkování [2] 
 
Obr. 42 Namáhání na otlačení boku zubů na hřídeli a drážek v náboji [2] 
Výhody: 
 jednoduchá rozebiratelnost spoje 
 přenos velkých, zejména střídavých kroutících momentů 
Nevýhody: 
 oslabení hřídele a náboje drážkováním 
 vlivem deformací hřídele a náboje a zejména výrobními nepřesnosti polohy zubů       




Po zhodnocení všech výhod a nevýhod jednotlivých variant s ohledem na mnou kladené 
požadavky (minimální oslabení průřezu hřídele a náboje, rozebiratelnost, přenos střídavých         
i rázových zatížení) jsem vyloučil varianty přenosu kroutícího momentu pomocí tvarového styku 
(viz varianta 3., varianta 4.) a zvolil 2. variantu – svěrné spojení pomocí sevření na kuželové 
ploše (viz obr. 39, varianta 2.), která je v mém případě nejvhodnější pro přenos kroutícího 
momentu Mk [N∙m] z náboje na hřídel a to především díky minimálnímu oslabení průřezu hřídele 
a náboje, snadné rozebiratelnosti (na rozdíl od nalisovaného spoje, viz varianta 1.) a přenosu 
kroutícího momentu celou stykovou plochou. 
5.7 Detailní řešení zvolené varianty uchycení ozubeného kola na hnané hřídeli 
Při detailním řešení zvolené varianty (svěrné spojení pomocí sevření na kuželové ploše,    
viz varianta 2.) pro přenos kroutícího momentu z náboje na hřídel, vycházíme z požadavků 
vypočtených  při projekčně-konstrukčním návrhu uložení prstence konvertorové nádoby (viz bod 
4.2) a to z požadovaného kroutícího momentu na velkém ozubeném kole Mk3 = 1 154 000 N∙m   
a navrženém průměru hnané hřídele D1 = 680 mm (viz obr. 36, příloha M). 
Pro bezpečný přenosu kroutícího momentu z velkého ozubeného kola na hnanou hřídel 
pomocí svěrného spojení na kuželové ploše potřebujeme znát osovou sílu Fo [N], která zajistí 
potřebný kontaktní tlak p [MPa] ve stykových plochách (viz obr. 39). 
Osová síla ve šroubu Fo [N∙m] 
− osovou sílu ve šroubu Fo [N] vypočítám z momentové podmínky přenosu provozního 
kroutícího momentu třením. 








































MT – třecí moment na stykové ploše [N·m] 
ks – statická bezpečnost [1] – volím ks = 1,3 [1] 
MK – maximální kroutící moment ve spoji [N·m] – MK = Mk3 =1 154 000 N·m 
ds – střední průměr kužele [m] – ds = 665 mm = 0,665 m (viz obr. 39) 
f – součinitel tření mezi hřídelem a nábojem [1] – volím f = 0,1 [1] 
→ volím osovou sílu ve šroubu Fo = 5 413 400 N. 




arctgKarctg                                                       
(5-9) 
K – kuželovitost [1] – volím K = 1:50 [1] 
Délka náboje  l [m] 
− délku náboje l [m]  (viz obr. 38) určím z podmínky měrného tlaku. 






































p – měrný tlak [MPa] 
pD – dovolený měrný tlak [MPa] – volím pD = 40 MPa 
→ volím délku náboje l = 0,700 m = 700 mm 
Výpočet minimálního průměru jádra zvolených šroubů  d3´ [m] 


















































σt – napětí v tahu [MPa] 
σD – dovolené napětí v tahu [MPa] 
Re – mez kluzu materiálu šroubu [MPa] – Re = 640 MPa (pevnostní třída šroubu 8.8) [2] 
nš – počet šroubů [ks] – volím nš = 12 ks 
→ dle ČSN 01 4013 volím malý průměr závitu d3 = 38,319 mm (závit M42 x 3) 
Kontrola měrného tlaku v závitech  pz [MPa] 
− jedná se o kontrolu závitu díry a závitu 1 šroubu na vzájemné otlačení. 



















          (5-14) 
MPa120MPa385,110  Dz pp  












H                                                                       (5-15) 
pD – dovolený měrný tlak v závitech [MPa] – volím pD = 120 MPa [2] 
z – počet nosných závitů [ks] – volím z = 20 ks 
d – velký průměr závitu šroubu [m] – d = 42 mm (dle ČSN 01 4013) [1] 
d2 – střední průměr závitu šroubu [m] – d2 = 40,051 mm (dle ČSN 01 4013) [1] 
D1 – malý průměr závitu díry [m] – D1 = 38,752 mm (dle ČSN 01 4013) [1] 
→ navržený počet šroubů M42 x 3 o celkovém počtu nš = 12 ks je dostačující a kontrola 




Potřebný utahovací moment jednoho šroubu  MU [N·m] 
]mN[  TMTZU MMM                           (5-16) 
mN579,4268142,2481437,1787 UM  
→ pro vyvození potřebné osové síly Fo [N] ve svěrném spojení (viz obr. 39), volím 
utahovací moment každého šroubu (M42 x 3) MU = 4 300 N·m. 
















































tg hh                   (5-18) 
Ph – stoupání závitu [mm] – Ph = 3 mm (metrický závit M24 x 3) [1] 









































        (5-19) 
fz – součinitel tření na závitu [1] – volím fz = 0,15 [1]  
α – úhel stoupání závitu [1] – α = 60 ° (metrický závit) [1] 































fm – součinitel tření pod hlavou šroubu [1] – volím fm = 0,2 [1] 
ds – střední průměr třecí plochy pod hlavou šroubu [mm] 
Do – průměr díry (střední) pro šroub [mm] – Do = 45 mm [1] 




6 Detailní řešení zvolených konstrukčních uzlů 
Mezi vybrané konstrukční uzly jsem zahrnul návrh valivého uložení (včetně kontroly jeho 
životnosti v provozních hodinách L10h [h]) ocelové konstrukce rámu mechanizmu naklápění, 
kontrolu volného konce hnané hřídele, kontrolu volného konce pastorku (včetně kontroly 
životnosti jeho valivého uložení v provozních hodinách L10h [h]) 
6.1 Návrh valivého uložení ocelové konstrukce rámu mechanizmu naklápění 
Ocelová konstrukce rámu mechanizmu naklápění (viz obr. 43, poz. 3, příloha N) je pomocí 
valivého uložení zavěšena na velkém ozubeném kole (viz obr. 8, poz. 2), které je nasazeno 
pomocí svěrného spojení na kuželové ploše hnané hřídele konvertoru (viz obr. 8, poz. 1)             
a přitlačováno přítlačnou deskou (viz obr. 8, poz. 4) pojištěnou 12 šrouby M24 x 3 (viz obr. 8, 
poz. 9). Pozice velkého ozubeného kola na hnané hřídeli je patrna ze schématu (viz obr. 36).  
 






Valivé uložení zajišťují v tomto případě válečková ložiska s plným počtem valivých těles 
typ NCF 18/900 V (viz obr. 43, poz. 8, příloha E), jež jsou vsazena do vymezujících kroužků 
(viz obr. 43, poz. 5) a zajištěna vnějšími (viz obr. 43, poz. 6) a vnitřními víčky (viz obr. 43,    
poz. 7) proti axiálnímu posuvu. Každé víčko je následně pojištěno šrouby M20 (viz obr. 43, poz. 
10). Těsnost celého uložení zajišťují hřídelové těsnící kroužky (viz obr. 43, poz. 11, příloha K) 
umístěné mezi vnějším a vnitřním víčkem na každé straně. 
6.2 Kontrola životnosti valivého uložení ocelové konstrukce rámu 















































co – základní statická únosnost ložiska [N] – co = 6000 ∙ 10
3 N (viz příloha E) 
P0 – radiální síla působící na ložisko [N] – P0 = 
1/2 ∙ F1 = 
1/2 ∙ 30000 ∙ g = 147 100 N 
→ navržená válečková ložiska s plným počtem valivých těles typ NCF 18/900 V (viz příloha 
E) vyhovují a mají „neomezenou životnost“, která činí  > 1 000 000 provozních hodin. 
Výpočet trvanlivosti ložiska dle SKF L10h [h] 
 
→ výpočtem trvanlivosti ložiska dle SKF [9] jsem si ověřil, že navržená ložiska (viz      




6.3 Kontrola volného konce hnané hřídele na složené namáhání 
Volný konec hnané hřídele je namáhán kroutícím momentem Mk [N∙m] (viz obr. 43), který 
je přenášen velkým ozubeným kolem, uchyceným pomocí svěrného spojení na kuželové ploše, 
na hnanou hřídel, a zároveň ohybovým momentem Mo [N∙m] (viz obr. 43) od celkové tíhy 
mechanizmu naklápění na rameni L [m] (viz obr. 36). 
]MPa[4 22
Dredkored
































































































































































MPa31,18 red  
→ volný konec hnané hřídele na složené namáhání (krut + ohyb) vyhovuje. 
F1 – ohybová síla od vlastní tíhy mechanizmu naklápění  [N] 
L – vzdálenost síly F1 od valivého uložení hřídele [m] – L = 1,325 m, (viz obr. 36) 
ds – střední průměr kužele hnané hřídele [m] – ds = 0,665 m, (viz obr. 43) 
m1 – celková hmotnost mechanizmu naklápění [kg] – m1 = 30 000 kg, (viz příloha O) 
Re – mez kluzu materiálu hřídele [MPa] – Re = 284 MPa (mat. 11 600) viz [1] 
ks – statická bezpečnost [1] – volím ks = 2 [1] 




6.4 Kontrola volného konce pastorku na složené namáhání 
Volný konec pastorku je namáhán kroutícím momentem Mk2-1 (viz obr. 44) a zároveň 
ohybovým momentem Mo od ohybové síly F2 [N] (viz obr. 44, obr. 45) na rameni l4 [m] (viz       
obr. 44). Ohybová síla je vyvozena ½ hmotnosti převodovky mps = 2 400 kg (viz příloha B). 
 
Obr. 44 Schéma složeného namáháni (krut + ohyb) volného konce dolních pastorků 
 
Obr. 45 Schéma zatěžujících sil mezi pastorkem  












Redukované namáhání volného konce pastorku (krut + ohyb)  σred [MPa] 
]MPa[4 22
Dredkored















































































































































→ volný konec pastorku na složené namáhání (krut + ohyb) vyhovuje. 
F2 – ohybová síla od ½ vlastní tíhy převodovky  [N] 
Mk2-1 – maximální přenášený kroutící moment 1 pastorku [N∙m] → Mk2-1 = ¼  Mk23 
            → Mk2-1 = ¼  Mk23 = 0,25 · 220 845 = 55 211,25 N∙m 
l4 – vzdálenost síly F2 [N] od valivého uložení pastorku [m] – l4 = 0,235 m (viz příloha B) 
d´ – průměr volného konce pastorku oslabený o drážku pro pero [m] – d´ = 0,1847 m  [1] 
mps – celková hmotnost převodovky [kg] – mp = 2 400 kg (viz příloha B) 
Re – mez kluzu materiálu hřídele [MPa] – Re = 588 MPa (mat. 14 220) [1] 




6.5 Kontrola životnosti valivého uložení pastorku 
Valivé uložení pastorku tvoří dvě dvouřadá soudečková ložiska s těsněním (typ 23944-2CS, 
viz obr. 44, příloha F), jež jsou namáhána reakcemi (viz obr. 46) od ohybové síly F2 [N] a od 
radiální síly Fr [N] (viz obr. 44, obr. 45). Radiální síla, vyvozená společným záběrem velkého 
ozubeného kola a pastorku, působí u horních pastorků pod úhlem 45° (viz obr. 45) a u spodních 
pod úhlem 14° (viz obr. 45). Vzhledem k tomuto faktu budou vypočítány pomocí programu 
Autodesk Inventor reakce v ložiscích pro obě varianty zatížení dle vstupních parametrů (viz    
tab. 15), z nichž vyberu tu nejvyšší, která bude směrodatná pro výpočet životnosti navrženého 
valivého uložení (viz obr. 44). 
Vstupní parametry pro výpočet jednotlivých reakcí v programu Autodesk Inventor 
Ohybová síla F2 11 768 N 
Radiální síla Fr 89 750 N 
Vzdálenost pevné podpory od počátku l2 29 mm 
Vzdálenost radiální síly od počátku l2 + l3 26 + 255 = 284 mm 
Vzdálenost volné podpory od počátku l2 + 2 ∙ l3 29 + 2 ∙ 255 = 539 mm 
Vzdálenost ohybové síly od počátku l2 + 2 ∙ l3 +l4 29 + 2 ∙ 255 + 235 = 774 mm 
Tab. 15 Vstupní parametry pro výpočet reakcí v pastorcích 
Výpočet reakcí v horním pastorku pomocí programu Autodesk Inventor 
- v tomto případě působí radiální síla Fr [N] na pastorek pod úhlem 45° (viz obr. 45). 
 
 






Obr. 47 Reakce v podporách 1 a 2 v rovině YZ 
 
Obr. 48 Reakce v podporách 1 a 2 v rovině XZ 
Z výsledků výpočtu celkových reakcí v podporách 1 a 2 (viz obr. 46) je patrné, že hodnota 
nejvyššího zatížení, od ohybové síly F2 [N] a radiální síly Fr [N], působící na pastorek pod 




Výpočet reakcí v dolním pastorku pomocí programu Autodesk Inventor 
- v tomto případě působí radiální síla Fr [N] na pastorek pod úhlem 14° (viz obr. 45). 
 
 
Obr. 49 Výsledné reakce v jednotlivých vazbách 
 






Obr. 51 Reakce v podporách 1 a 2 v rovině XZ 
Z výsledků výpočtu celkových reakcí v podporách 1 a 2 (viz obr. 49) je patrné, že hodnota 
nejvyššího zatížení, od ohybové síly F2 [N] a radiální síly Fr [N], působící na pastorek pod 
úhlem 14° (viz obr. 45), je rovna 51 808,2 N.  
Po srovnání výsledků obou výpočtů vyplývá, že hodnota reakce v podporách dvouřadého 
soudečkového ložiska typu 23944-2CS (viz příloha F), je nejvyšší při zatížení radiální silou        
Fr [N] pod úhlem 14° a její hodnota je rovna 51 808,2 N. Pro výpočet životnosti ložiska volím 
hodnotu reakce v pevné podpoře pastorku rovnu 52 000 N. 















































co – základní statická únosnost ložiska [N] – co = 1080 ∙ 10
3 N (viz příloha F) 
P0 – radiální síla působící na ložisko [N] – P0 = 52 000 N (viz reakce v dolním pastorku) 
nks – předpokládané maximální otáčky ložiska [s
-1]  
     – nks = 0,0167 ∙ z2/z1 ∙ ηL∙ η = 0,0167 ∙ 111/20 ∙ 0,98∙ 0,96 = 0,087 s
-1 
→ navržená dvouřadá soudečková ložiska typu 23944-2CS (viz příloha F) vyhovují a mají 





Cílem této diplomové práce bylo navrhnout projekčně-konstrukční řešení mechanizmu 
naklápění kyslíkového konvertoru (o hmotnosti tavby 130 t a času potřebného pro jeho 
naklopení o 90° za 15 s), včetně variantního řešení s detailním konstrukčním propracováním 
poháněcí jednotky a vybraných konstrukčních uzlů. 
Tento návrh vychází z rozměrového a hmotnostního návrhu nádoby konvertoru, včetně 
analýzy změny polohy těžiště za různých pracovních podmínek. 
Při rozměrovém návrhu konvertorové nádoby jsem vycházel z proporcionální změny 
rozměrů nádoby stávající (hmotnost tavby 180 t) od firmy SMS DEMAG na rozměry, které 
odpovídají zadané  hmotnosti tavby 130 t, čili na 72% původní velikosti. 
Hmotnostní návrh konvertorové nádoby vychází z návrhu rozměrového ,kdy jsem výslednou 
hmotnost získal součtem objemu jednotlivých částí konvertoru (dle 3D modelu v programu 
Autodesk Inventor), vynásobených danou měrnou hmotností. Celková hmotnost konvertoru bez 
tekuté oceli potom vychází na mk = 264 536 kg (viz tab. 3). Výsledný rozměrový a hmotnostní 
návrh je součástí výkresové dokumentace (viz příloha M). 
Při znalosti rozměrů a hmotností jednotlivých částí konvertoru jsem provedl analýzu změny 
polohy těžiště. Analýza změny polohy těžiště spočívá ve stanovení průběhu vzdálenosti 
průvodiče těžiště od osy rotace l [mm] (viz tab. 4), v závislosti na úhlu naklopení konvertoru      
α [°] v jednotlivých pracovních polohách (viz graf 1), včetně celkového odporového momentu 
Mo [N∙m] (viz graf 2). Z tabulky tohoto průběhu (viz tab. 4) a grafu (viz graf 1, graf 2) je patrné, 
že maximální odporový moment za normálních podmínek (bez přídavných zatížení), který 
musíme překonat, je Mo = 1 078 575 N∙m při naklopení konvertoru o úhel α = 50° směr ocel (viz 
obr. 11). Tato hodnota je směrodatná při návrhu pohonu. 
Před samotným návrhem pohonu, jsem ze zvolené výpočtové hodnoty maximálního 
odporového momentu Mo = 1 100 000 N∙m navrhnul průměr nosných dutých čepů, o vnějším 
průměru D1 = 710 mm  a vnitřním průměru d1 = 300 mm a následně jejich valivé uložení, které 
tvoří dvouřadá soudečková ložiska od firmy SKF typu 240/710 ECA/W33 (viz obr. 13, poz. 3, 
obr. 14, poz. 5, obr. 15, poz. 3, obr. 16, poz. 5, příloha D). zajištěna z jedné strany pojistnou 
maticí (viz obr. 14, poz. 6, příloha G) s pojistnou vložkou (viz obr. 14, poz. 9, poz. 11, poz. 13, 
příloha H) a z druhé strany na straně pohonu pojistným kroužkem (viz obr. 16, poz. 3) se 




Mazání ložisek zajišťuje centrální mazací systém (viz příloha L), který dopravuje mazací 
médium (přes obvodovou mazací drážku se třemi otvory ve vnějším kroužku ložiska) do 
vnitřního prostoru ložiskové jednotky, jejíž těsnost zajišťuje z každé strany krycí víčko (viz    
obr. 14, poz. 3, poz. 4, obr. 16, poz. 4) s radiálním hřídelovým těsněním (viz obr. 14, poz. 7,    
obr. 16, poz. 6, příloha I, obr. 14, poz. 8, příloha J). 
Ze znalosti maximálního odporového momentu konvertoru, jsem pokračoval v návrhu jeho 
pohon naklápění. Vycházel jsem z variantního návrhu, zaměřeného na vývoj kyslíkových 
konvertorů a to od jejich vzniku, kdy si v roce 1855 nechal patentovat princip výroby oceli, 
dmýcháním vzduchu do roztaveného železa ve sklopné válcové nádobě – konvertoru, anglický 
vynálezce Henry Bessemer. Po zhodnocení výhod a nevýhod každé varianty jsem zvolil poslední 
typ pohonu – pohon umístěný na nosné konstrukci s torzním tlumením (viz varianta 7., příloha 
O). Torzní tlumení nebylo vzhledem k rozsahu této práce dále detailně zpracováno. 
Navržený pohon se potom skládá ze 4 elektromotorů o jmenovitém výkonu P = 30 kW                    
a jmenovitých otáčkách nm = 978 min
-1 (viz obr. 31, poz. 1, obr. 32, poz. 1, příloha A), které 
budou přes pružnou spojku (viz obr. 31, poz. 2, obr. 32, poz. 2, příloha C) s dvojitou čelisťovou 
brzdou (viz obr. 31, poz. 3,  obr. 32, poz. 3, příloha C), čelní převodovku s převodem ip = 198,32 
[1] (viz obr. 31, poz. 4, obr. 32, poz. 4, příloha B), pastorky (viz obr. 31, poz. 5, obr. 32, poz. 5)   
a velké ozubené kolo (viz obr. 31, poz. 6, obr. 32, poz. 6) s vzájemným převodem i = 5,55 [1], 
přenášet kroutící moment Mk3 = 1 153 127 [N∙m], potřebný pro překonání celkového odporového 
momentu Mo = 1 100 000 N∙m. Tyto zvolené parametry pohonu jsou vyhovující, jelikož doba 
naklopení konvertoru o 90° je t90 = 14,9 s, čili nižší, než požadovaná, tj. <15 s. Celková sestava 
pohonu je součástí výkresové dokumentace (viz příloha O). 
Pro pohon byla navržena ocelová konstrukce, která vychází z rozměrového návrhu 
ozubeného převodu a je součástí výkresové dokumentace (viz příloha N). Ozubený převod (viz 
obr. 31, poz. 5, poz. 6) byl navržen (viz tab. 8, tab. 9) a zkontrolován pomocí generátoru součástí 
v programu Autodesk Inventor dle normy ČSN 01 4686:1988 (viz tab. 10, tab. 11, tab. 12). 
Výsledná navržená šířka ozubení je b = 350 mm, osová vzdálenost mezi pastorkem a ozubeným 
kolem je aW = 1300 mm a velikost hlavové kružnice pastorku je da = 453,06 mm a velkého 




Mezi vybrané konstrukční uzly patří uchycení velkého ozubeného kola na hnané hřídeli 
kyslíkového konvertoru. Při jeho řešení vycházím z variantního návrhu a výběru na základě 
zhodnocení výhod a nevýhod jednotlivých variant, kdy jsem zvolil 2. variantu – svěrné spojení 
pomocí sevření na kuželové ploše (viz obr. 39, varianta 2.). U tohoto svěrného spojení byla 
vypočtena potřebná osová síla ve šroubu Fo = 5 413 400 N, nutná pro vyvození měrného tlaku ve 
spoji. Pro vyvození této osové síly je zapotřebí 12 ks šroubů M24 x 3 s počtem nosných závitů    
z = 20 ks, dotažených utahovacím momentem MU = 4 300 N·m. 
Mezi další konstrukční uzly patří valivé uložení ocelové konstrukce rámu mechanizmu 
naklápění, které zajišťují v tomto případě válečková ložiska s plným počtem valivých těles typ 
NCF 18/900 V (viz obr. 43, poz. 8, příloha E) vsazena do vymezujících kroužků (viz obr. 43, 
poz. 5) a zajištěna vnějšími (viz obr. 43, poz. 6) a vnitřními víčky (viz obr. 43, poz. 7) proti 
axiálnímu posuvu. Těsnost celého uložení zajišťují hřídelové těsnící kroužky (viz obr. 43,       
poz. 11, příloha K) umístěné mezi vnějším a vnitřním víčkem na každé straně. 
Dále jsem si výpočtem ověřil, že volný konec hnané hřídele (materiál 11 600) na složené 
namáhání (krut + ohyb), od výsledného odporového momentu Mo = 1 100 000 N a od vlastní tíhy 
mechanizmu naklápění F1 = 294 200 N, vyhovuje. Obdobně jsem zkontroloval i navržený 
průměr volného konce pastorku o průměru d = 200 mm na složené namáhání (krut + ohyb) od 
maximálního přenášeného kroutícího momentu Mk2-1 = 55 211,25 N∙m a od ohybové síly F2 =  
11 768 N. Z výsledků vyplývá, že navržený průměr volného konce pastorku rovněž vyhovuje. 
Nakonec jsem vypočítal životnost valivého uložení pastorku, tvořené dvěmi dvouřadými 
soudečkovými ložisky s těsněním (typ 23944-2CS, viz obr. 44, příloha F), které vykazují, jako 
všechny předchozí valivá uložení, „neomezenou životnost“, přesahující 1 000 000 provozních 
hodin. Tato vysoká životnost všech navržených valivých uložení je dána hlavně nízkým počtem 
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